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Представлены результаты исследования, направленные на повышение надежности 
турбокомпрессоров автотракторных дизельных двигателей. Анализ отказов турбоком-
прессоров ТКР7Н-1, их невысокого ресурса, конструктивных особенностей турбо-
компрессора, а также теоретическое рассмотрение протекания рабочих процессов в его 
подшипниковом узле позволили сделать вывод о недостаточной эффективности орга-
низации смазывания подшипникового узла, приводящего к торможению вращения вала 
ротора за счет образования замкнутой полости внутри подшипникового узла, а низкий 
расход масла через турбокомпрессор ведет к перегреву корпуса, его термической де-
формации и последующему заклиниванию вала ротора, а также ускоренному старению 
и угару моторного масла. Предложенное в работе конструкторское решение, реализо-
ванное в виде ремонтного комплекта и разработанной технологии ремонта турбоком-
прессоров ТКР7Н-1, позволило значительно улучшить условия смазки подшипниково-
го узла, что привело к снижению гидравлического сопротивления вращению вала ро-
тора и увеличило его частоту вращения на 12 700 мин–1. Вследствие повышения часто-
ты вращения вала давление наддува увеличилось на 0,014 МПа, что улучшило технико-
эксплуатационные показатели двигателя. Увеличение расхода масла через турбоком-
прессор привело к снижению температуры корпуса турбокомпрессора до 32 %, а тем-
пературы масла от 10,3 до 12 % в зависимости от температурного режима работы. 
Предложенное решение позволило снизить долю отказов турбокомпрессоров в экс-
плуатации на 35 % за счет снижения тепловой напряженности корпуса, что исключило 
возникновение такого отказа, как заклинивание вала ротора и исключило перегрев мас-
ла, что привело к повышению надежности работы турбокомпрессора. 




Тенденция современного автомобилестроения направлена на постоянное повышение эффек-
тивности эксплуатации автомобильного транспорта, в частности – повышение мощностных ха-
рактеристик двигателей при снижении потребления топлива и выбросов вредных веществ с отра-
ботавшими газами [1, 2]. Одним из конструктивных решений, позволяющих достичь значитель-
ных улучшений по данным параметрам, является использование турбокомпрессоров (ТКР). Не-
смотря на то, что проблемам надежности турбокомпрессоров, условиям их работы посвящено 
значительное количество работ [3–10], сложность конструкции, невысокое качество изготовле-
ния и применяемых эксплуатационных материалов, неправильная эксплуатация приводят к 
преждевременным отказам и выходу из строя ТКР, что значительно ухудшает впоследствии тех-
нико-эксплуатационные качества двигателя – значительно снижается мощность и увеличиваются 
расход топлива и выбросы вредных веществ с отработавшими газами.  
Из опыта эксплуатации автомобилей КАМАЗ установлено, что на долю турбокомпрессоров 
ТКР7Н-1 приходится более 25 % отказов, и они являются одними из самых ненадежных узлов 
дизелей КАМАЗ 740.11-240. В структуре всех отказов ТКР 7Н-1 80…85 % всех отказов составля-
ет торможение и заклинивание вала ротора вследствие перегрева корпуса ТКР, признаками кото-
рого при работе является течь масла со стороны турбины. Наряду с этим происходит сильный 
перегрев масла, быстрое его старение и образование отложений на деталях турбокомпрессора. 
Вместе с тем, существующие методы поддержания работоспособности ТКР в эксплуатации сво-
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Переход в замкнутую полость 2 определяется добавлением кинетической энергии от вращения 
масла вслед за валом с окружной скоростью. Нахождение масла на поверхности вала в точке 3 и 
прохождение масла в зазоры определяется достаточностью энергии для удержания частиц масла 
в поверхностном слое. Условием этого является вращение слоя масла с той же окружной скоро-
стью, что и поверхность вала, и, следовательно, превышение внешнего давления над центробеж-
ными силами Рм ≥ Рц/б. Расчеты показывают, что до ω = 8000 рад/с (n = 84 000 мин
–1) внешнее 
давление превышает давление от центробежных сил, а при ω ≥ 8000 рад/с они сравниваются.  
При этом происходит отрыв масла от поверхности вала с образованием области пустот, разрывов 
и кавитации (позиция 2 на рис. 2). При больших угловых скоростях, в том числе при расчетных ω 
= 9420 рад/с, проход смазки в зазор проблематичен, и возможно граничное или сухое трение в 
радиальных и торцевых подшипниках. Это область неустойчивой смазки и отказов подшипнико-
вого узла. Вероятно, что область превышения угловой скорости более ω ≥ 8000 рад/с является 
недопустимой и недостижимой при данной конструкции потому, что вступают в работу увеличи-
вающиеся силы трения в подшипниках, которые замедляют скорость вращения ротора. То есть 
существует зона саморегулирования 8000 ≤ ω ≤ 9420 рад/с, граничащая с зоной отказов. Таким 
образом, подшипниковый узел работает на границе отрыва потока и не может развить большую 
частоту вращения, поскольку создаваемые окружные скорости в поверхностном слое создаются 
за счет отбора энергии от вала ротора путем его торможения. 
В эксплуатации вследствие снижения давления в системе смазки критическая частота вра-
щения ротора будет снижаться. В разработанной модели обосновываются потери мощности на 
гидроторможение ротора, обусловленные гидродинамическими процессами в потоке масла, их 
влияние на отказы ТКР в эксплуатации, необходимость усовершенствования подшипникового 
узла. Обобщенное уравнение баланса мощности, передаваемой компрессору: 
T TP ,eN N N                        (1) 
где Nе – мощность, получаемая компрессором; NТ – мощность, отдаваемая турбиной; NТР – мощ-
ность трения на участке подшипникового узла:  
ТР ГТQN N N  ,                     (2) 
где NQ – потери мощности трения в зазорах подшипника; NГТ – потери мощности на гидродина-
мическое торможение, в которые входят следующие составляющие: 
ГТ кэ Т1 Т2 МN N N N N    .                   (3) 
В выражении (3) учтены составляющие сопутствующих потерь мощности, которые опреде-
ляют работоспособность подшипникового узла и параметры ТКР. 
Необходимая энергия объема масла Nкэ для удержания на поверхности вала и прохода через 
зазоры – это кинетическая энергия, приобретаемая потоком жидкости от вращающегося ротора. 
Составим уравнение Бернулли для объемов 1 и 3 (см. рис. 2). Давление масла Рм в объеме 1 
равно давлению в главной масляной магистрали двигателя, для объема 3 на поверхности вала 




   
Для того чтобы при рабочей частоте вращения ротора масло проникало в зазоры, необходи-
мо, чтобы оно приобрело энергию и вращалось вместе с валом в прилегающем слое. Мощность, 
приобретаемая потоком, отнимается от вала ротора и является мощностью гидроторможения. Ее 
значение определяется по формуле 2 2кэ 10,5N Q R    и составляет Nкэ = 37 кВт, где ρ – плотность 
масла, Q – расход, ω – угловая скорость, R1 – радиус вала. 
Значительная часть энергии NТ1 диссипируется в тепло в радиальном зазоре между валом ро-
тора и статором в замкнутой полости. Мощность, расходуемая на преодоление трения в полости, 
определяется через элементарную силу трения на выделенной площадке контакта вала с объёмом 
смазочного материала и элементарный момент трения: 
ТР µ µ
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dF dS rd d
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откуда: 
2 2
2 2 21 2 1 2 1 2
ТР
1 2 1 2 1 200 0 0
µ µ 2 µ
ll V V V V V V
M r d d r d lr
r r r r r r
                      
    ,           (4) 
где µ – динамическая вязкость масла; l  – длина участка вала с полостью гидротормоза; 1 2V V  – 
разность скоростей вала и втулки; 1 2r r h   – разность радиусов вала и втулки.  
При 2 0V  , 1dV V V  , тогда 
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   
Мощность гидравлических потерь в полости гидротормоза определяется как: 
2 2 3 3
3 3 2
Т1 ТР ТР 2 µ 2 µ µ ;900 450
V V n lr
N M M l r lr n
r h h h

       

           (5) 
и при r = 5,5 мм, h = 2 мм составляет NТ1 = 11 Вт. 
При больших скоростях вращения зависимость сил вязкого трения от градиента скоростей 
возрастает нелинейно. В этом случае 1...3a  , потери гидроторможения, создаваемые потоком 









  .                     (6) 
На основе анализа смазочного процесса в ТКР предложена и разработана схема подшипни-
кового узла (рис. 1, б), в котором исключена замкнутая полость в подшипниковом узле и измене-
на схема подвода масла к парам трения, позволяющая беспрепятственно проходить маслу через 
подшипниковый узел и исключить гидроторможение вала ротора [13–15]. К тому же, за счёт уве-
личенного расхода масла через подшипниковый узел должно улучшиться охлаждение корпуса 
ТКР, что позволит исключить его перегрев и термические деформации корпуса, ведущие к за-
клиниванию вала ротора.  
Для экспериментальной проверки работоспособности предложенной схемы смазывания 
подшипникового узла были проведены экспериментальные исследования, которые включали в 
себя стендовые испытания ТКР, стендовые и эксплуатационные испытания двигателей КАМАЗ. 
Стендовые испытания ТКР проводили в цехе испытания турбокомпрессоров Завода двигателей 
ОАО «КАМАЗ», что позволило оценить деформацию корпуса подшипника, температуры масла и 
деталей ТКР на оригинальном стенде, структурная схема которого представлена на рис. 3 [16]. 
Температуру деталей и масла при проведении стендовых испытаний определяли с помощью 
термодатчиков, установленных в ТКР (рис. 3, б).  
 
 
  а)                                             б) 
Рис. 3. Структурная схема стенда для испытания ТКР (а) и схема установки термодатчиков (б)  
(1–13 места установки термодатчиков): 1 – компрессорная ступень, 2 – подшипниковый узел, 3 – 
турбинная ступень, 4 – мерный коллектор входа, 5 – насос масляной ступени, 6 – механизм регу-
лирования давления подачи масла, 7 – теплообменник, 8 – нагнетатель масла, 9 – магистраль по-
дачи масла, 10 – магистраль слива масла, 11 – газовоздушная магистраль, 12 – магистраль сжато-
го воздуха, 13 – камера сгорания, 14 – топливный насос высокого давления, 15 – механизм регу-
лирования подачи топлива, 16 – магистраль высокого давления, 17 – магистраль подачи топлива, 
18 – эжектор, 19 – механизм регулирования подачи сжатого воздуха 
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Стендовые испытания двигателей КАМАЗ проводились на штатных испытательных стен-
дах лаборатории испытания Завода двигателей ОАО «КАМАЗ» по разработанным методикам  
и плану эксперимента на режимах снятия внешней скоростной характеристики в соответствии  
с ГОСТ 14846. При проведении испытаний оценивали влияние предложенной схемы смазывания 
подшипникового узла турбокомпрессора на мощностные и экономические показатели работы 
двигателя. 
Для оценки надежности в реальных условиях наблюдались автомобили с серийными и с усо-
вершенствованными подшипниковыми узлами, эксплуатирующиеся в рядовых автотранспортных 
предприятиях на территориях Башкортостана, Татарстана, Самарской и Саратовской областей. 
Эти исследования позволили получить информацию о наработке ТКР до отказа, а также о доле 
отказов, простоев в ремонте и затратах на запасные части и трудовых затратах.  
После проведения экспериментальных исследований был проведен анализ полученных ре-
зультатов. Первым этапом исследований являлось определение теплонапряженности корпуса  
с серийным и усовершенствованным подшипниковыми узлами в точках согласно схеме установ-
ки термодатчиков (рис. 4, таблица), а также расход и температуру масла на входе и выходе из 
ТКР (рис. 5). 
 
Рис. 4. Распределение температур корпуса подшип-
ника ТКР при ТТ = 680 °С по расстоянию (L), изме-
ряемому в направлении от датчика 1 до датчиков 2, 
3, 7, 8, 9, при вариантах комплектации: 1 – серийная; 
2 – с усовершенствованным подшипниковым узлом 
Рис. 5. Зависимость фактического расхода мас-
ла через ТКР от частоты вращения коленчатого 
вала: 1 – серийный; 2 – с усовершенствованным 




Результаты сравнения теплонапряженности турбокомпрессора  
с серийным и усовершенствованным подшипниковыми узлами 
Температура  
корпуса ti, С 
ТТ1, С 
600 650 680 
серийн. усов. , % серийн. усов. , % серийн. усов. , % 
t1 294 214,6 27 308 227,7 26,1 321 237,3 26,1 
t2 262 193,1 26,3 274 204,4 25,4 285 212,6 25,4 
t3 228 170,6 25,2 237 180,6 23,8 245 187,3 23,6 
t4 251 177,3 29,4 260 187,6 27,8 270 194,5 28,0 
t5 240 170,6 28,9 247 180,7 26,8 255 187,8 26,4 
t6 233 177,6 23,8 243 188,2 22,6 251 194,7 22,4 
t7 145 126,9 12,5 148 131 11,5 151 133,2 11,8 
t8 148 126,9 14,3 150 131,5 12,3 153 133,8 12,5 
t9 181 163,5 9,7 186 173 7,0 189 179,7 4,9 
t10 190 163,1 14,2 196 174,5 11,0 199 179,2 9,9 
t11 301 205 31,9 311 217 30,2 323 226,7 29,8 
t12 112 108,2 3,4 111 109,4 1,4 113 110,8 1,9 
t13 144 126,4 12,2 147 131,8 10,3 149 133,2 10,6 
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В таблице: ТТ1 – температура газа со стороны турбины, °С; t1 и t11 – температуры на фланце 
корпуса подшипников на 120 мм, °С; t2 – температура на фланце корпуса подшипников на 
90 мм, °С; t3, t4, t5, t6 – температуры на фланце корпуса подшипников на 70 мм, °С; t7, t8 –
температуры на бобышке (держателе) подшипника корпуса подшипников на 32 мм, °С; t9, t10 – 
температуры на крышке корпуса подшипников на 32 мм, °С; t12 – температура масла на входе  
в подшипниковый узел турбокомпрессора, °С; t13 – температура масла на выходе из корпуса 
подшипников, °С;  – изменение температуры, %. 
Анализ полученных результатов показал снижение температуры корпуса ТКР от 4,9 до  
31,9 % в различных точках, а температура масла снизилась от 1,4 до 3,4 % на входе в ТКР и от 
10,3 до 12,2 % на выходе из него в зависимости от температурного режима работы, что говорит  
о несомненной эффективности предложенной схемы смазывания подшипникового узла с точки 
зрения снижения теплонапряженности ТКР, и, как следствие, снижении температурных дефор-
маций корпуса. При использовании серийного подшипникового узла температура масла на выхо-
де из ТКР поднималась выше критической – 150 °С.  
При стендовых испытаниях ТКР на испытательном стенде также были определены основные 
рабочие параметры ТКР с серийным и усовершенствованным подшипниковым узлом, в результа-
те чего было установлено, что применение усовершенствованного подшипникового узла позво-
лило увеличить расход моторного масла через ТКР с 1 до 4 л/мин, давление наддувочного возду-
ха с 0,07 до 0,09 МПа, частоту вращения ротора с 84 100 до 96 800 мин–1. 
Сравнительные стендовые испытания двигателя КАМАЗ 740.11–240 в вариантах, укомплек-
тованных серийными ТКР и с усовершенствованным подшипниковым узлом, на режимах внеш-
ней скоростной характеристики показали, что на номинальном режиме при одинаковой мощно-
сти (± 1,25 %) максимальный крутящий момент увеличился на 18 Н·м (2,12 %), давление наддува – 
на 0,014 МПа (20,6 %). Минимальный эффективный расход топлива снизился на 4 г/л.с.·ч (2,5 %), 
что свидетельствует о высокой эффективности усовершенствованного подшипникового узла  
ТКР 7Н-1 для снижения теплонапряженности корпуса, увеличения срока службы моторного мас-
ла, повышения технико-эксплуатационных показателей работы двигателя. 
Результатом проведенных исследований являлось практическое использование результатов 
исследований, направленное на повышение эффективности эксплуатации автомобилей с двигате-
лями, укомплектованными ТКР 7Н-1, путем восстановления турбокомпрессоров с применением 
усовершенствованного подшипникового узла в эксплуатации [17, 18]. Для оценки ремонтопри-
годности и выбора метода ремонта проводился анализ ТКР с заклиниванием ротора и течами 
масла из ТКР, поступавших из эксплуатации. При обследовании и микрометрировании по разра-
ботанным методикам выявлены характерные деформации корпуса подшипников величиной до 
0,2…0,4 мм по разным поверхностям, в качестве исходных данных для выбора технологии ре-
монта и оценки ремонтопригодности.  
Для эксплуатирующих предприятий предложена технология ремонта ТКР с использованием 
ремонтного комплекта на основе предложенного усовершенствованного подшипникового узла, 
состоящего из подшипника, фиксатора, колец, кольцедержателя и теплоизолирующего экрана 
(рис. 6). Ремонт производится обезличенным способом, с ремонтом корпуса подшипника (рис. 7), 
маслоотражателя, заменой подшипника и фиксатора, ремонтом ротора, допуская раскомплекто-
вывание ротора и колеса компрессора. 
 
 
Рис. 6. Элементы предложенного ремонтного комплекта: моновтулка,  
фиксатор, кольцедержатель, втулка, кольца, теплоизолирующий экран 
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    а)         б)             в)          г) 
Рис. 7. Технологические операции по ремонту корпуса подшипников: а – корпус подшипника  
со смещением и деформации поверхности 4 от уплотнительных колец; б – черновая расточка  
в размер 28 мм для разборки;  в – чистовая расточка в размер 30 мм под втулку; г – запрессовка  
втулки 2 и сверление отверстия 3 
 
На основе предложенной технологии ремонта разработано руководство по ремонту ТКР 7Н-1, 
которое внедрено на Заводе двигателей ОАО «КАМАЗ», ЗАО «Ремдизель» и ряде сервисных и 
эксплуатирующих предприятий. Эксплуатационные испытания и наблюдения за подконтрольной 
партией автомобилей с отремонтированными ТКР7Н-1 с усовершенствованным подшипниковым 
узлом показали их удовлетворительную работу до пробегов не ниже 170 тыс. км. Доля отказов по 
ним в эксплуатации снизилась в среднем на 35,4 %. Внедрение в эксплуатирующих предприятиях 
технологии ремонта ТКР 7Н-1 с использованием разработанного ремонтного комплекта позволи-
ло снизить себестоимость перевозок, увеличить доход от снижения простоев и получить годовой 
экономический эффект 1964 рубля на один автомобиль КАМАЗ [19]. 
Анализ полученных результатов экспериментальных исследований, представленных выше, 
позволил сделать следующие выводы: 
1. Применение предложенной схемы смазывания подшипникового узла увеличивает расход 
масла через него с 1 до 4 л/мин на всех режимах работы двигателя за счет отсутствия замкнутой 
полости в подшипнике, вызывающей гидроторможение вала ротора. 
2. Увеличение расхода масла повлекло снижение температуры корпуса ТКР от 4,9 до 31,9 % 
в различных точках, а температуры масла от 1,4 до 3,4 % на входе в ТКР и от 10,3 до 12,2 %  
(до 30 °С) на выходе из него в зависимости от температурного режима работы (при использова-
нии серийного подшипникового узла температура масла на выходе из ТКР поднималась выше 
критической – 150 °С). 
3. Снижение гидроторможения вала ротора за счет улучшения условий смазки подшипника 
повысило давление наддува на 0,014 МПа и частоту вращения ротора на 12 700 мин–1. 
4. Вследствие улучшения работы ТКР при испытаниях двигателя на режимах внешней ско-
ростной характеристики при одинаковой мощности (± 1,25 %) максимальный крутящий момент 
увеличился на 18 Н·м (2,12 %), минимальный эффективный расход топлива снизился на 4 г/л.с.·ч 
(2,5 %). 
Таким образом, результаты экспериментальных исследований свидетельствуют о высокой 
эффективности предложенной схемы смазывания подшипникового узла ТКР7Н-1, позволяющей 
снизить теплонапряженность корпуса, увеличить срок службы моторного масла, тем самым сни-
зить долю отказов ТКР в эксплуатации и повысить технико-эксплуатационные показатели рабо-
ты двигателя. Практическую ценность проведенных исследований представляет возможность 
восстановления турбокомпрессоров модели ТКР 7Н-1 по разработанному руководству и техноло-
гии на автотранспортных предприятиях путем применения усовершенствованного подшипнико-
вого узла, позволяющего улучшить технико-эксплуатационные показатели автомобильных дизе-
лей при эксплуатации, повысить ресурс ТКР и моторного масла дизеля. 
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In work the results of research directed on increase of reliability of turbocompressors of 
autotractor diesel engines are presented. The analysis of refusals of turbocompressors of 
TKP7H-1, their low resource, design features of a turbocompressor, and also theoretical con-
sideration of course of working processes in its bearing knot allowed to draw a conclusion on 
insufficient efficiency of the organization of greasing of the bearing knot leading to braking 
of rotation of a shaft of a rotor due to formation of the closed cavity in bearing knot, and the 
low consumption of oil through a turbocompressor conducts to an overheat of the case, its 
thermal deformation and the subsequent jamming of a shaft of a rotor, and also the accele-
rated aging and waste of engine oil. The design solution proposed in work realized in the 
form of a repair kit and the developed technology of repair of turbocompressors of TKP7H-1, 
allowed to improve considerably conditions of greasing of bearing knot that led to decrease in 
hydraulic resistance to rotation of a shaft of a rotor and increased its frequency of rotation for 
12700 min–1. Owing to increase of frequency of rotation of a shaft pressure of pressurization 
increased by 0,014 MPas that improved technical and operational indicators of the engine. 
The increase in a consumption of oil through a turbocompressor led to decrease in tempera-
ture of the case of a turbocompressor to 32 %, and oil temperature from 10,3 to 12 % depend-
ing on temperature condition of work. The proposed solution allowed to lower a share of re-
fusals of turbocompressors in operation by 35 % due to decrease in thermal intensity of the 
case that excluded emergence of such refusal as jamming of a shaft of a rotor and excluded an 
oil overheat that led to increase of reliability of work of a turbocompressor.  
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